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Згідно із завданням кафедри необхідно виконати проект 2-тактного 
дизельного двигуна  потужністю 7100 кВт. В якості двигуна прототипу був 
обраний двигун 7ДКРН42/136 (7L42MC), який виробляється фірмою MAN 
B&W. В якості робочого циклу був обраний дизельний цикл з газотурбінним 
наддувом, що забезпечує достатньо високі показники ДВЗ. 
В даний час, коли значно зросли і продовжують підвищуватися ціни на 
рідкі нафтопродукти, для судновласників першочерговим завданням є вико-
ристання більш сучасних двигунів або пошук засобів які б дозволили під-
вищити економічність. Особлива увага приділяється турбонаддувному агре-
гату. Від роботи цього елемента двигуна в значній мірі залежать показники 
потужності, економічності та експлуатації. 
В проекті виконані розрахунки робочого циклу ДВЗ, теплового балансу, 
динамічних навантажень, а також побудова побудова теоретичної 
індикаторної діаграми. Частина отриманих при моделюванні параметрів 
використовується у подальших розрахунках. 
В спеціальній частині роботи проводиться розрахунок турбокомпресора. 
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1 ЗАГАЛЬНА КОНСТРУКЦІЯ І ОПИС ДВИГУНА 7ДКРН42/136 
 
1.1 Технічна характеристика двигуна 7ДКРН42/136 
 
Дизельний двигун 7ДКРН42/136 (рис. 1.1) – це двохтактний, 
семициліндровий, реверсивний однорядний двигун внутрішнього згорання з 
вертикально розташованим циліндрами [1]. 
 
Рисунок 1.1 – Поперечний розріз двигуна 7ДКРН42/136 
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Основні характеристики двигуна 7ДКРН42/136: 
Потужність, кВт    .....................................................................6500 
Число циліндрів...……………………………………………..7 
Діаметр циліндрів, мм...………………………………………420 
Хід поршня, мм...……………………………………………...1360 
Витрата палива, г/кВтгод…..…………………………...........185 
Витрата масла, г/кВтгод...........................................................0,22 
Частота обертання, об/хв...........................................................170 
ККД двигуна, %..........................................................................46 
Маса, кг...…………………………………………………….....128700 
 
1.2 Опис конструкції двигуна 7ДКРН42/136 
 
Блок циліндрів 
Циліндрова секція двигуна складається з ряду блоків циліндра, які 
прикріплені до картера і фундаментної рами двигуна за допомогою крізних 
вертикальних анкерних зв'язків [2]. 
Блоки циліндра стягнуті разом у вертикальних роз'ємах. Два центральні 
отвори у верхній частині і на половині висоти усередині блоку циліндра, 
передбачені для втулки циліндра. Верхня частина блоку циліндра утворює 
частину порожнини охолоджуючої води довкола центральної частини втулки 
циліндра, а нижня частина утворює порожнину продувочного повітря. 
Центральний отвір в днищі блоку циліндра служить для сальника штока 
поршня. Днище є подвійним і має порожнину, для циркуляції охолоджуючої 
води. 
З боку випуску блоку циліндра є круглий отвір через який простір 
продувочного повітря довкола втулки циліндра з'єднується з ресівером 
продувочного повітря, розташованого вздовж двигуна. 
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Крім того, там є вхідні трубки охолоджуючого і змащувального масла і 
охолоджуючої води. Блок циліндра обладнаний кришками для чищення і 
огляду порожнини охолоджуючої води і продувочного повітря. 
У блоці циліндра встановлені шпильки для кріплення кришки циліндра. 
Шпильки мають кільця ущільнювачів, що запобігають утворенню іржі на 
різьбленні. 
Втулка циліндра 
Вище за блок циліндра втулка обладналася сорочкою і отворами для 
охолоджування. Гумові кільця, розташовані в проточених у втулці циліндра 
канавках, забезпечують ущільнення порожнини охолоджуючої води. 
Охолоджуюча вода підводиться через водяні перехідники з блоку 
циліндра в нижню частину охолоджуючої сорочки. 
Вода далі проходить через ряд охолоджуючих трубок, розташованих в 
отворах у втулці циліндра у верхню частину сорочки охолоджування і звідти 
через водяні перехідники в сорочку охолоджування нижньої частини кришки 
циліндра. Втулка циліндра притискається до верхньої частини блоку 
циліндра кришкою циліндра і прямує отвором на півдорозі вниз усередині 
блоку, тому вона може вільно розширюватися вниз при нагріванні під час 
експлуатації двигуна. Ущільнення, що перешкоджає витоку охолоджуючої 
води і продувочного повітря досягається за допомогою чотирьох кілець з 
силіконової гуми, розташованих в проточених канавках в направляючої 
втулки циліндра, - два для охолоджуючої води і два для продувочного 
повітря. Між ущільнюючими кільцями розташований отвір, що забезпечує 
перевірку ефективності ущільнення. 
Частина втулки циліндра, розташована в порожнині продувочного 
повітря блоку циліндра, має ряд вікон продувочного повітря, які 
відкриваються поршнем в його нижньому положенні. Вікна продувочного 
повітря просвердлені під косим кутом до осі втулки циліндра щоб додати 
продувочному повітрю обертальний рух в циліндрі. 
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У вільній частині втулки циліндра, між охолоджуючою сорочкою і 
блоком циліндра є ряд отворів з невозвратними клапанами для подачі масла 
в циліндр. На робочій поверхні циліндра ці отвори сполучені 
зигзагоподібними змащувальними канавками для рівномірного розподілу 
масла. 
Колінчастий вал 
Колінчастий вал напівсоставний, тобто частини сполучені або насадкою 
в гарячому стані, або зваркою. Для 4-8 циліндрових двигунів колінчастий 
вал - цілісний. Для 9-12 циліндрових двигунів колінчастий вал виготовлений 
з двох частин. Рамові підшипники змащуються з головного маслопроводу 
через відгалуження до окремих підшипників, тоді як масло для мастила 
мотильових підшипників подається з крейцкопфів по отворах в шатунах. В 
кормовій частині колінчастого валу встановлений маховик і упорний диск 
упорного підшипника. Для 4-8 циліндрових двигунів в кормовому кінці 
встановлена також зірочка ланцюгового приводу розподільного валу. Для 9-
12 циліндрових двигунів зірочка встановлена в центральній частині двигуна 
між двома циліндрами. У носовому кінці колінчастого валу можуть бути 
встановлений додатковий маховик демпфер крутильних коливань і зірочка 
ланцюгового приводу компенсатора моментів другого ладу. 
Кришка циліндра 
Кришка циліндра виготовлена із сталі і має центральний отвір для 
випускного клапана, який кріпиться чотирма шпильками. Крім того, кришка 
має отвори для форсунок які змонтовані в корпусах з використанням 
тарільчатих пружин, і з тарільчатими пружинами шпильок під гайками. Інші 
отвори передбачені для пускового клапана, входу пускового повітря, 
запобіжного клапана і індикаторного крана. 
Охолоджуюча сорочка встановлена в нижній частині кришки циліндра 
утворюючи порожнину охолоджування. Інша охолоджуюча порожнина 
утворюється довкола сідла випускного клапана після його установки. Ці дві 
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порожнини з’єднуються  великою кількістю наклонних/радіальних свердлінь 
для охолоджування кришки. 
Вода подається з сорочки охолоджування довкола втулки циліндра і 
поступає через перехідники в сорочку охолоджування довкола кришки 
циліндра і далі через отвори в порожнину довкола сідла випускного клапана. 
З кришки вода відводиться через два окремі отвори: 
через один з отворів вода виходить в головну випускну трубу 
охолоджуючої води; 
через інший отвір вода виходить через корпус випускного клапана в 
головну випускну трубу охолоджуючої води. 
Ущільнення між кришкою циліндра і втулкою циліндра забезпечується 
за допомогою кільця ущільнювача виготовленого з м'якої сталі. 
Поршень і шток 
Поршень складається з двох складових частин: голівки та юбки [3]. 
Голівка поршня кріпиться до верхньої частини штока за допомогою 
болтів. Болти застопорені стопорним дротом. Юбка поршня кріпиться до 
голівки поршня за допомогою болтів з відбортовкою. Болти застопорені 
стопорним дротом.Зверху голівка поршня має теплостійке покриття. 
Голівка поршня має канавки з хромовим покриттям для чотирьох 
поршневих кілець. Два верхніх можуть бути збільшеної висоти. 
Всі поршневі кільця мають косий роз'їм: 
- на поршневих кільцях №№ 1 і 3 правий, 
- на поршневих кільцях №№ 2 і 4 - лівий. 
У верхній частині голівки поршня є канавка для установки підіймальних 
пристосувань. 
Шток поршня має крізний отвір для труби охолоджуючого масла, яка 
кріпиться до верхньої частини штока поршня за допомогою болтів з 
відбортовкою. 
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Охолоджуюче масло подається по телескопічній трубі до крейцкопфу і 
проходить по свердлінню в підставі штока поршня і через трубу 
охолоджуючого масла в штоку до голівки поршня. Масло проходить через 
ряд отворів в ребрах жорсткості голівки поршня і поступає в простір довкола 
труби охолоджуючого масла в штоку поршня. З отвору в п'яті (підстава) 
штока поршня масло прямує через крейцкопф до зливного коліна і далі в 
трубу з прорізом усередині картера двигуна а також через датчики контролю 
потоку і температури масла. 
Нижня підстава штока поршня спирається на торцевий виріз в 
поперечці крейцкопфа і прямує трубою в крейцкопфі. 
Залежно від типа двигун може бути обладнаний прокладкою між 
штоком поршня і крейцкопфом. Шток кріпиться до поперечки крейцкопфа 
чотирма болтами, які угвинчуються крізь підставу штока поршня в 
крейцкопф. Болти застопорені стопорним дротом. 
Крейцкопф з шатуном 
Крейцкопф спроектований у вигляді центральної частини (поперечки) з 
шийками опорних підшипників на кожному кінці на яких встановлені 
плаваючі направляючі башмаки. Центральна частина крейцкопфа 
спроектована у вигляді шийки підшипника крейцкопфа (головного 
підшипника). У кришці підшипника крейцкопфа є виріз для з'єднання штока 
поршня з крейцкопфом. Підшипник крейцкопфа (головний) має вкладиші 
залиті шаром білого металу. Крім того, нижній вкладиш має прироблений 
шар покриття. Шток поршня спирається на крейцкопф і прямує 
направляючим кільцем в крейцкопфі. Щоб забезпечити відповідність різним 
модифікаціям двигуна, між штоком поршня і крейцкопфом може бути 
встановлена прокладка. Шток поршня кріпиться до крейцкопфу чотирма 
болтами. На кронштейн крейцкопфа, встановлений між направляючим 
башмаком і підшипником крейцкопфа, прикріплена телескопічна труба, яка 
подає змащувальне і охолоджуюче масло до крейцкопфа, мотильової шийки 
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і поршня. Випускна труба масла, що охолоджує поршень прикріплена до 
протилежного кінця поперечки крейцкопфа. Випускна труба ковзає 
усередині труби з прорізом, встановленим в картері двигуна, звідки масло, 
проходячи через датчики контролю на кожному циліндрі для перевірки його 
температури і потоку, зливається в цистерну змащувального масла. 
Крейцкопф має канали для розподілу масла, що подається через 
телескопічну трубу, частково для охолоджування поршня, частково на 
мастило головного підшипника крейцкопфа і направляючих черевиків, а 
через свердління в шатуні - на мастило мотильового підшипника. Поверхні 
ковзання двох направляючих черевиків залиті білим металом. 
Стопорний болт встановлюється в нижній частині центрального отвору, 
Крейцкопф рухається по направляючих крейцкопфа в картері двигуна і 
захищений надійно від зсуву направляючими планками, прикріпленими до 
направляючих черевиків. 
Збірка підшипника крейцкопфа проводиться за допомогою чотирьох 
шпильок з гайками. Гайки затягуються гідравлічним пристосуванням [4]. 
Мотильовий підшипник має вкладиші, залиті білим металом, і 
збирається за допомогою двох шпильок з гайками. Гайки затягуються 
гідравлічним пристосуванням. Як вкладиші головного, так і вкладиші 
мотильового підшипників фіксуються на місці гвинтами, що 
встановлюються в корпусах підшипників. 
 
1.3 Висновок по розділу 
 
Відповідно до приведеного опису двигуна 7ДКРН42/136 (MAN B&W 
7L42MC) можна зробити висновок, що двигун має досить надійну 
конструкцію та досить сучасну технічну характеристику, саме тому двигун 
7ДКРН42/136 був обраний як базовий для бакалаврської кваліфікаційної 
роботи. 
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Розрахунковий цикл поршневого двигуна внутрішнього згоряння значно 
відрізняється від ідеальних циклів. В розрахунковому циклі двигуна 
внутрішнього згоряння змінюється кількість робочого тіла, його состав і 
фізичні властивості. Внаслідок кінцевої швидкості згоряння та дисоціації 
продуктів згоряння прихована в паливі хімічна енергія виділяється не 
миттєво. В процесі розширення проходять догоряння палива та відновлення 
дисоційованих газів, з виділенням тепла. В розрахунковому циклі робоче тіло 
не можна приймати з постійними теплоємностями, так як температура та 
состав газів в циліндрі значно змінюються. В розрахунковому циклі також 
маються теплові та аеродинамічні втрати. 
Крім розрахункового треба розглядати ще дійсний цикл, котрий 
здійснюється в працюючому двигуні і в наступний час не може бути точно 
описаним із за недосконалості розрахункових методик та складності 
процесів, що протікають в ньому. Чим більш досконала методика теплового 
розрахунку, тим більш ближче розрахунковий цикл до дійсного. 
В даному проекті використовується класична методика теплового 
розрахунку, розроблена В. І. Гріневецьким і далі вдосконаленого Є. К. 
Мазінгом [5]. 
 
2.2 Вибір і обґрунтування вихідних даних для розрахунку робочого 
циклу двигуна 
 
Температура навколишнього повітря Т0. Приймаємо Т0 = 313 Κ (за 
найгірших умов експлуатації). 
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Тиск навколишнього повітря Р0. В усіх випадках варто приймати Р0  = 
0,1 МПа. 
Ступінь стиску ε. При призначенні ступеня стиску варто враховувати 
розміри циліндра, бистрохідність і спосіб сумішоутворення. Приймаємо по 
двигуну прототипу ε = 12. 
Коефіцієнт надлишку повітря . Цей коефіцієнт також залежить від 
розмірів циліндра і способу сумішоутворення. Цей параметр при підвищенні 
зменшує питому витрату пального, водночас зменшуючи середній 
ефективний тиск та потужність. Відповідно його слід підбирати з кількох 
спроб розрахунку з урахуванням одночасного досягнення заданої потужності 
і найкращої можливої економічності. Вибір остаточного значення  
робиться з вибором оптимального значення Пк. З урахуванням переліченого 
встановлюємо  = 2,73 [6]. 
Коефіцієнт залишкових газів γr. Вплив на значення цього коефіцієнту 
завдають тип двигуна, особливості повітропостачання і газообміну. 
Приймаємо γr = 0,04. 
Коефіцієнт використання теплоти в точці z (ξz), та в точці b (ξb). Ця 
величина змінюється в широких межах і залежить від ступеня досконалості 
двигуна. Найкраще ці величини призначати після аналізу теплового балансу 
двигунів, близьких до проектованого. Для МОД нових моделей ці 
коефіцієнти лежать у межах: ξz = 0,85 - 0,92; ξb - 0,90 - 0,98. 
Приймаємо ξ2 = 0,94; ξb = 0,97. 
Ступінь підвищення тиску при згорянні λ. Ступінь підвищення тиску λ 
залежить від бистрохідності двигуна, ступеня наддуву, організації процесів 
сумішоутворення та ряду інших факторів. Приймаємо λ= 1,2. 
Підігрів заряду від стінок циліндру Та. Приймаємо Та = 10 К. 
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Коефіцієнт округлення індикаторної діаграми ζ. Величину цього 
коефіцієнту вибирають на підставі дослідних даних, звертають увагу на тип 
двигуна та особливості системи газообміну. Приймаємо ζ= 0,96. 
Зменшення тиску у повітроохолоджувачі Рохл. Повітроохолоджувач 
являє собою опір на шляху повітря, тому у ньому відбувається зменшення 
тиску повітря. У числовому виразі  Рохл  = 0,005 МПа. 
Хімічний склад палива. Розрахунок проводиться на паливо середнього 
складу [7]: С = 0,87 кг - кількість вуглецю; 
Н= 0,126 кг - кількість водню; 
S = 0 кг - кількість сірки 
Ο = 0,004 кг - кількість кисню.  
Нижча теплота згоряння палива Qн. Приймаємо Qн  = 42700 (кДж/кг). 
 
2.3 Розрахунок робочого циклу двигуна 
 
1. Исходные данные
1.1 Эффективная мощность, кВт N'e 7100
1.2. Частота вращения, мин-1 n 170
1.3 Давление окружающей среды, МПа P0 0.10
1.4 Температура окружающей среды, К T0 313
1.4.1. Температура воды на входе в ОНВ,К
Tw 303
1.5 Давление наддува, МПа Pk 0.39
1.6 Коэффициент продувки ϕa 1.4
1.7 Коэффициент остаточных газовγr 0.04
1.8 Коэффициент использования тепла в точке Z ξz 0.94  
 
 
   15 
 





1.9 Коэффициент использования тепла в точке b ξb 0.97
1.10 Степень сжатия ε 12
1.11 Cтепень повышения давления при сгоранииλ 1.2
1.12 Подогрев заряда от стенок цилиндра, К ΔTa 10
1.13 Доля хода поршня потерянная на продувкуϕn 0.1
1.14 Коэффициент cкругления индикаторной диаграммы ζ 0.96
1.15 Механический КПД двигателя ηm 0.96
1.16 Адиабатный КПД компрессора ηk.ad 0.8
1.17 Потеря давления в воздухоохладителе, МПа ΔPox. 0.005
1.18 КПД воздухоохладителя ηo 0.97
1.19 Температура остаточных газов, К Tr 700




1.21 Низшая теплота сгорания топлива, (кДж/кг) QH 42700
1.23 Количество цилиндров i 7
1.24 Диаметр цилиндра, м Dc 0.42
1.25 Ход поршня, м Sc 1.36
1.26 Коэффициент тактностиz 1
1.27 Коэффициент избытка воздуха для сгорания α 2.73
1.28 Показатель адиабаты воздуха kв 1.4
1.29 механический КПД турбины
1.30 Адиабатный КПД турбины ηt.ad 0.83
ηt.m 0.96  
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2. Расчет процесса наполнения

















2.2 Температура воздуха перед двигателем К
Ts Tk ηo Tk Tw  Ts 308.885
2.3 Температура заряда к концу процесса наполнения К
Ta
Ts ΔTa γr Tr
1 γr
 Ta 333.544
2.4 Давление воздуха перед двигателем МПа
Ps Pk ΔPox. Ps 0.385
2.5 Давление заряда к концу процесса наполненияМПа













 1 ϕn  ηн 0.848
3. Расчет процесса сжатия 
3.1 Средняя мольная изохорная теплоемкость воздуха кДж/(моль*К)
c'υ 19.26 0.0025 T
3.2 Средняя мольная изохорная теплоемкость чистых продуктов сгорания
кДж/(моль*К)
c''υ 20.47 0.0036 T
3.3 Tеплоемкость смеси воздуха и остаточныых газов на ходе сжатия
кДж/(моль*К)
c''υc
γr c''υ α 1 γr  γr c'υ
α 1 γr 
 aυc bc T
bc 0.002515 aυc 19.277  
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3.4 Средний показатель политропы сжатия
n1 1
8.13
aυc bc Ta 1 ε
n1 1 
 n1 1.366
3.5 Давление в конце сжатия МПа
Pc Pa ε
n1 Pc 11.133
3.6 Температура в конце сжатия, К
Tc Ta ε
n1 1 Tc 828.625
4. Расчет процесса сгорания











































4.6 Средняя мольная изохорная теплоемкость в точке z кДж/(моль*К)
c''υz
m xz γr  c''υ α 1 γr  xz γr  c'υ
α 1 γr  m 1( ) xz



















aυz 19.70669 bz 0.00291  
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4.7 Средняя мольная изохорная теплоемкость в точке b кДж/(моль*К)
cυb
m γr  c''υ α 1( ) 1 γr  c'υ
α 1 γr  m 1( )
 aυb bb T
aυb 19.7201 bb 0.002918
4.8 Максимальная температура сгорания К
-находим из следующего уравнения:
ξz Qн
α L0
c'υ 8.314 λ γr c''υ 8.314 λ  Tc βz 1 γr  c''pz Tz
откуда: Tz 1630.265
4.9 Максимальное давление сгорания МПа
Pz λ Pc Pz 13.36
5. Расчет процесса расширения












5.3 Средний показатель политропы расширения и температура в конце
процесса расширения ,K. (находим изследующей системы уравнений,











QH ξb ξz 
L 1 γr  β
βz
β







n2 1.294 Tb 914.66  
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6. Определение индикаторных показателей
































6.2 Действительное среднее индикаторное давление МПа
Pi P'i ζ 1 ϕn  Pi 1.911
6.3 Индикаторный удельный расход топливакг/(кВт*ч)
bi 433
Ps ηн







7. Определение эффективных показателей
7.1 Среднее эффективное давление МПа
Pe Pi ηm Pe 1.834
7.2 Эффективный КПД двигателя
ηe ηi ηm ηe 0.457





7.4 Эффективная мощность двигателя
Ne 13.1 Dc
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 ΔN 0.035 %
Вывод "Ошибка не превышает допустимую(2%)"
8. Определение действительного Пк компрессора на даном режиме
работы двигателя
8.1 Расход воздуха через компрессор, кг/с
-Унивесальная газовая постоянная для воздуха 
Дж
























 ϕa 1 ϕn  G 17.954





8.3 Давление газа перед турбиной, МПа
Pr 0.94 Pk Pr 0.367

























 0.21 α 1( ) L0 0.79 α L0  Ms 1.383
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8.6 Показатель аддиабаты расширения газа в турбине
kt
aυb bb Tt  8.314
aυb bb Tt
 kt 1.381










































8.10 Действительное давление наддува, МПа
Pkd Пк P0 Pkd 0.3902




 ΔPk 0.04 %




2.4 Розрахунок та побудова теоретичної індикаторної діаграми 
 
Розрахункову індикаторну діаграму будують по даним розрахунку 
робочого циклу. Надалі ця діаграма є вхідними даними для динамічного 
розрахунку та розрахунку на міцність двигуна. Побудову діаграми 
виконують аналітичним способом, так як графічні методи побудови дають 
великі похибки. 
Ординати точок політропи стиснення та розширення обчислюють за 
наступними формулами: 
– для процесу стиснення: 
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де v/vc = x - відношення об'ємів, яке представляє собою поточне 
значення ступеня стиснення. 
Для розрахунку та побудови індикаторної діаграми необхідно ввести 
наступні дані, які приведені в таблиці 2.1. 
 
Таблиця 2.1 – Основні дані для побудови індикаторної діаграми 
Показник політропи стиснення n1 1,366 
Показник політропи розширення n2 1,294 
Тиск кінця стиснення pc, МПа 11,133 
Максимальний тиск згоряння pz, МПа 13,36 
Ступінь попереднього розширення ρ 1,675 
Ступінь стиснення  12 
 
 
Таблиця 2.2 – Результати розрахунків для побудови індикаторної діаграми 
 
V/Vc pст pрозш 
1,00 13,36   
1,00 11,13 13,36 
1,68 5,50 13,36 
2,19 3,81 9,44 
2,71 2,86 7,18 
3,22 2,25 5,73 
3,74 1,84 4,72 
4,26 1,54 4,00 
4,77 1,32 3,45 
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5,29 1,14 3,02 
5,81 1,01 2,67 
6,32 0,90 2,40 
6,84 0,81 2,16 
7,35 0,73 1,97 
7,87 0,66 1,80 
8,39 0,61 1,66 
8,90 0,56 1,54 
9,42 0,52 1,43 
9,94 0,48 1,33 
10,45 0,45 1,25 
10,97 0,42 1,17 
11,48 0,40 1,11 
12,00 0,37 1,05 













Рисунок 2.1 – Індикаторна діаграма 
 
2.5 Розрахунок теплового балансу двигуна 
 
Рівняння теплового балансу: 
NeБНMWГ QQQQQQ  .  
Q∑  - теплота згоряння введеного у циліндр палива, кВт; 
QГ - теплота випускних газів, кВт; 
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QNe - теплота, еквівалентна ефективній роботі двигуна, кВт; 
QW - теплота, яка відводиться від двигуна охолоджуючою водою, кВт; 
QM - теплота, яка відводиться від двигуна  мастилом, кВт; 
QН.Б. – теплота неврахованих втрат, кВт; 
1. Визначимо загальну кількість теплоти (теплову потужність циклу), що 










2. Визначимо кількість теплоти, що відходить з відхідними газами 
(теплову потужність потоку відхідних газів): 
    74,438331318,542191,1046987,17  оЗТГГГ ТТСрGQ кВт, 














Ср   Дж/кгꞏК  




















































ТТ  К 
     18,54286,509925,7208,0925,720..  адТЗТадТТЗ ТТТТ  К 
3. Кількість теплоти, що надходить у воду (теплова потужність потоку 












Q ГW  кВт 
4. Визначимо кількість теплоти, що надходить у масло (теплову 
потужність потоку теплоти у масло): 
24,62918,31462,02,0  WM QQ кВт 
 
   25 
 




5. Розбіжність у рівнянні загального балансу теплоти (приблизне 
значення нев’язки балансу): 
 84,31111,1559202,002,0.  QQ БН кВт 
6. Таким чином, ми отримали усі основні складові теплового балансу. 
Записуємо це рівняння з усіма складовими для його перевірки:   
11,15592710084,31124,62918,314674,3483..  NeQQQQQ БНMWГ
 кВт. 
 7. Висновок: усі складові рівняння теплового балансу відповідають 
вимогам заданої точності.  
 
2.6 Динамічний розрахунок двигуна 
 
При вивченні динамічних явищ у ДВЗ  у першу чергу розглядають 
сили від тиску газів Рг і сили інерції Pj. Сумарна сила є рушійна сила: 
Рруш = Pг + Pj. 
При повороті колінчастого валу сумарна сила може бути розкладена на 
складові (рис. 2.2). 
 
Рисунок 2.2 – Схема сил, що діють у кривошипно-шатунному механізмі 
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Сили інерції зворотно-поступальних рухомих мас обчислюють за 
формулою:   
 
Сила інерції обертових масдіє по радіусу кривошипа і визначається по 
формулі: 
 
Сили тиску газів в циліндрі двигуна залежно від ходу поршня 
визначають по індикаторній діаграмі, побудованій за даними теплового 
розрахунку або отриманій експериментально [10]. 
Сила тиску газів на поршень, яка діє по осі циліндра, дорівнює: 
 
Сила, яка діє по осі кривошипа, дорівнює: 
 
Дотична сила визначається формулою: 
 
Добуток сили Т на радіус r називають крутним моментом двигуна: 
 
У таблиці 2.3 представлені необхідні параметри для динамічного 
розрахунку двигуна. 
Розрахунок виконаний за допомогою програми Excel і представлений в 
таблиці 2.4. За даними розрахунку будуються діаграми зображені на рис. 2.3 
– 2.4.  
На рис. 2.3 Pr – сила тиску газів на поршень;  Pj – сила інерції одного 
циліндра двигуна; Pdv – рушійна сила (вертикальна сила, що діє на центр 
поршневого пальця). 
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На рис. 2.4 N – нормальна сила, яка притискує поршень до втулки; Z – 
сила, що діє по осі кривошипа; Т- дотична сила. 
 
Таблиця 2.3 – Вхідні дані по розрахунку діючих зусиль 
Діаметр поршня м D 0,42 
Частота обертання КВ хв-1 n 170 
Максимальний тиск згоряння МПа Рz 13,36 
Тиск на початку стиску МПа Pa 0,373 
Тиск наддуву МПа Pk 0,39 
Тиск залишкових газів МПа Pг 0,7 
Кривошипно-шатуне відношення    0,24 
Маса деталей, що рухаються возвратно-поступово кг m 1000 
Радіус кривошипа м r 0,78 
Ступінь стиснення    12 
 
Таблиця 2.4 – Результати динамічного розрахунку 
 Pr Pj Pdv N Z T 
180 0,3730 1,4527 1,8257 0,0000 -1,8257 0,0000 
195 0,3792 1,4491 1,8282 -0,1137 -1,7954 -0,3633 
210 0,3987 1,4260 1,8247 -0,2200 -1,6903 -0,7218 
225 0,4352 1,3516 1,7868 -0,3062 -1,4800 -1,0470 
240 0,4957 1,1851 1,6808 -0,3545 -1,1474 -1,2784 
255 0,5937 0,8920 1,4857 -0,3507 -0,7233 -1,3443 
270 0,7552 0,4588 1,2139 -0,2971 -0,2971 -1,2139 
285 1,0331 -0,0974 0,9357 -0,2209 0,0288 -0,9610 
300 1,5424 -0,7264 0,8160 -0,1721 0,2590 -0,7927 
315 2,5464 -1,3516 1,1948 -0,2047 0,7001 -0,9896 
330 4,6186 -1,8848 2,7339 -0,3296 2,2028 -1,6524 
345 8,3614 -2,2436 6,1178 -0,3805 5,8108 -1,9509 
360 11,1140 -2,3702 8,7438 0,0000 8,7438 0,0000 
375 13,3600 -2,2436 11,1164 0,6914 10,5586 3,5450 
390 11,3351 -1,8848 9,4503 1,1395 7,6145 5,7120 
405 6,4486 -1,3516 5,0970 0,8734 2,9865 4,2217 
420 4,0106 -0,7264 3,2842 0,6926 1,0423 3,1905 
435 2,7437 -0,0974 2,6463 0,6247 0,0815 2,7178 
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450 2,0390 0,4588 2,4978 0,6113 -0,6113 2,4978 
465 1,6234 0,8920 2,5154 0,5938 -1,2246 2,2760 
480 1,3684 1,1851 2,5535 0,5385 -1,7431 1,9421 
495 1,2096 1,3516 2,5613 0,4389 -2,1214 1,5007 
510 1,1134 1,4260 2,5394 0,3062 -2,3523 1,0045 
525 0,5230 1,4491 1,9721 0,1227 -1,9366 0,3919 
540 0,3730 1,4527 1,8257 0,0000 -1,8257 0,0000 
 
Рисунок 2.3 – Зміна сил Pr, Pj, Pdv від кута повороту колінчастого валу 
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2.7 Висновок по розділу 
 
В результаті розрахунків робочого циклу двигуна встановлені основні 
параметри, які характеризують його експлуатаційні якості. Основними 
експлуатаційними властивостями слід вважати потужність, частоту 
обертання колінчастого валу, питому витрату палива і максимальну 
температуру циклу.   
Потужність двигуна збільшена на 8 %. Частота обертання залишилася 
незмінною. Питома витрата палива знижена на 4%. Максимальна 
температура циклу менше 2000 К, а це означає, що двигун не порушує умов 
екологічного використання по викидах NОx.  
Таким чином, спроектований двигун має кращі показники ніж двигун-
прототип. Всі основні параметри, отримані в результаті розрахунків робочого 
циклу двигуна, приведені в таблиці 2.5. 
  
Таблиця 2.5 – Параметри двигуна  7ДКРН 42/136, які отриманні в 





Од. виміру Значення 
Ne потужність двигуна кВт 7100 
n частота обертання КВ хв-1 170 
ge 
питома ефективна витрата 
палива 
кг/кВт*г 0,184  
Рe середній ефективний тиск МПа 1,834 
ПК ступень підвищення тиску - 3,9 
α коефіцієнт надлишку повітря - 2,73 
ηе ефективний ККД - 0,457 
Tz максимальна температура циклу К 1630 
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3. РОЗРАХУНОК ТУРБОКОМПРЕСОРА ДВИГУНА 7ДКРН42/136 
 
Вдосконалення двигуна, що проектується, забезпечується шляхом 
підвищення тиску наддувочного повітря. Для цього необхідно замінити на 
двигуні турбокомпресор. У даному розділі розглядається питання заміни 
цього агрегату з розрахунками проточної частини. 
Вибір типорозміру турбокомпресора 
 На підставі значень розходу повітря та ступеня підвищення тиску 
визначаємо можливий прототип турбокомпресора на підставі використання 
полів розходів або областей застосування турбокомпресорів типорозмірних 
рядів. Вісь абсцис у таких полях може визначатися як через масовий так і 
об’ємний розхід  Q = G/ρо м3/с. 
На підставі значень ПК та G (Q) знаходимо точку у полі розходів (точка 
А на рис. 3.1). Типорозмір турбокомпресору визначаємо згідно позначенню 
тієї фігури (косокутного чотирикутника на рис 4.1), у межах якої знаходиться 
точка. Букви VTR означають, що турбокомпресор має осьову турбіну, а 
цифри означають значення зовнішнього діаметру колеса компресора (D2) у 
міліметрах (значення приблизне,  10 %). Діаметри коліс турбіни та 
компресора мають приблизно однаковий розмір. 
 Таким чином, визначивши типорозмір, а саме VTR714D, ми знаходимо 
значення зовнішнього діаметру колеса компресора, яке має бути 
оптимальним для обчислення значень розходу та ступеня підвищення тиску. 
Вибір основних початкових параметрів для розрахунку ступеня 
відцентрового наддувочного компресора 
1. Витрата повітря через компресор, кг/с: G = 17,98. Беремо з розрахунку 
циклу двигуна. 
2. Ступінь підвищення тиску: ПК = 3,9. Беремо з розрахунку циклу 
двигуна. 
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3. Температура навколишнього середовища, К: То = 313. З розрахунку 
циклу. 
4. Температура після глушника, К: Та = 318.  





Рисунок 3.1 – Області застосування турбокомпресорів типорозмірних рядів 
типу VTR залежно від розходу та ступеня підвищення тиску 
 
6. Тиск після глушника: Ра = 97000 Па. За довідковою літературою 
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7. Діаметр колеса на виході: D2 = 0,78 м. Приймається у межах 
допустимих значень для типорозміру VTR714D з урахуванням результатів 
ряду обчислень. 
8. Діаметр маточини колеса: D0 = 0,22 м. Цей розмір задається у долях 
діаметра D2, для ТК з консольними підшипниками цей діапазон значень 
такий: D0 = ( 0,22…0,35 )D2. 
9. Діаметр на виході з БЛД: D3 = 0,95 м. Цей розмір задається у долях 
діаметра D2, при наявності лопатного дифузора D3 = ( 1,1-1,2 )D2. 
10. Товщина лопаток на вході у колесо: δ1 = 0,0005 м.  
11. Діаметр на виході з лопатного дифузора: D4 = 1,3 м. Вибираємо з 
довідкової літератури, цей розмір задається у долях від діаметра D2: D4 = (1,6 
– 1,8 )D2. 
12. Число лопаток колеса: ZK = 23. Кількість лопаток обирають рівною 
12 -23. 
13. Число лопаток дифузора: ZД = 57. У літературі наведено 
співвідношення ZК/ ZД = 0,5 – 2,5. 
14. Товщина лопаток дифузора: на вході δ3 = 0,003 м 
                                                      на виході δ4 = 0,001 м 
Вибираємо з літератури δ3 = 0,5 – 8 мм; δ4 = 0,2 – 2 мм. 
15. Коефіцієнт напору компресора: HК = 1,45. Обираємо в залежності від 
діаметру D2 у довідковій літературі. 
16. Показник політропи на ділянці 0 – 1: n1 = 1,37. Цей показник 
обираємо у діапазоні 1,35…1,39 за довідковою літературою. 
17. Політропний ККД на ділянці 1-2 (робоче колесо): η2 = 0,87. Це 
значення вибираємо з діапазону 0,82 – 0,92. 
18. Політропний ККД на ділянці 2 – 3: η3 = 0,78. Обираємо значення з 
діапазону 0,6 – 0,85. 
19. Коефіцієнт тертя у безлопатному дифузорі: λБЛД = 0,01.Значення 
цього параметру обираємо в районі 0,075…0,01. 
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20. Політропний ККД на ділянці 3 – 4: η4 = 0,81. Значення η4, обраховані 
або знайдені експериментально, становлять 0,75 – 0,86. 
21. Коефіцієнт дискових втрат: αДВ = 0,08. Експериментально це 
значення складає 0,04 – 0,08. 
22. Коефіцієнт втрат на ділянці 4 – 5: ζ5 = 0,2. Обираємо з довідкової 
літератури для конкретного типу завитки. 
23. Коефіцієнт ступеня розходу компресора: Сm = 0,28. 
Експериментально значення цього параметру складає 0,25 – 0,35. 
24. Коефіцієнт розходу робочого колеса: φ2r = 0,35. Обираємо значення з 
діапазону 0,16 – 0,35. 
25. Коефіцієнт відставання швидкості у лопатному дифузорі: ka = 1,05. У 
довідковій літературі наведені експериментальні данні 1,05 – 1,09. 
26. Коефіцієнт зміни абсолютної швидкості у компресорі: А = 0,61. Це 
значення не може виходити з діапазону 0,5 – 1. 
27. Кут атаки вхідної кромки ОСА: і1 = 2˚.  
28. Різниця кутів входу і виходу у лопатному дифузорі: ∆α = 12˚. Цей 
конструктивний розмір повинен знаходитись у межах 12 - 18˚. 
29. Кут атаки вхідної кромки лопатки ЛД : і3 = 0˚. За довідковою 
літературою лежить у межах 0 - 5˚. 
 
Рахунок ступені компресора. 
Попереднє визначення колової швидкості U2. 
 1. Адіабатна робота стиску в компресорі 
;/9,146829)1(5,1004 286,00 кгДжПTL КАД   ; 








  ; 
 
Розрахунок та конструювання вхідної ділянки. 
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3.Швидкість перед колесом 
смUC mС /12621   ; 







































  ; 























8.Зовнішній діаметр колеса на вході 
;4805,014,3/14
2
0 мFDDн   
9 Оцінка величини Dн за рекомендованими допусками 
2DaDH    6161,0)65,0_53,0( a  - умова забезпечується; 
10.Середній діаметр на вході в колесо 
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13.Оцінка величини 1  
 30140     так як  303,3040  - умова забезпечується; 
14.Кут установки лопатки на діаметрі 
 3,32111 iл  ; 










Z k ; 




























arctg  ; 



















н  ; 










  ; 








21.Порівняння   н 
  нw  0,95;  95,093,0  - умова забезпечується. 
Розрахунок та конструювання робочого колеса 




















  ; 
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  ; 








26. Проекція абсолютної швидкості С2 на колову 
смUC u /46,40222   ; 
27. Меридіанна складова абсолютної швидкості С2  
смUC rr /51,157222    ; 
28. Абсолютна швидкість повітря на виході з колеса 





  ; 
29. Число Маха для швидкості С2 
 






C rarctg  ; 








Розрахунок та конструювання безлопаткового дифузора (БЛД) 







23   ; 
33. Температура повітря за БЛД  
046,1/ 222  kRTCM C
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34. Комплекс показника політропи в БЛД 
 
 
35. Показник політропи у БЛД 
 
 















  ; 







  ; 
38. Ширина БЛД на виході 
мybb 019,023      74,08,0...72,0 y ; 




































































40. Визначення числа Маха за БЛД 
76,0/ 333  kRTCMC  - умова дотримується; 




Розрахунок та конструювання лопатного дифузора (ЛД) компресора 
42. Кут установки лопатки ЛД на вході 
 27,27333 іл  ; 
43. Кут установки лопатки ЛД на виході 
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44. Середній кут установки лопатки  
 27,332/)( 34 ллСР  ; 







a л ; 







































  ; 












































  - умова дотримується; 

























k n ; 
52. Температура на виході з ЛД (перше наближення) 
KTT 16,4613
)1(
4  ; 
приймаємо Т4 = 511,19К (по результатах роботи програми); 
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4   - умова дотримується; 





























PP  - умова дотримується; 


















2 мaRDRRR ЛЛЛЦ   
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Значення 
          Найменування 
1 G, кг/с 17,8 Витрата повітря через компресор 
2 ПК 3,9 Ступінь підвищення тиску 
3 ηад 0,791 Адіабатний ККД компресора 
4 Т0, К 313 Температура навколишнього 
середовища 
5 ТК, К 499,18 Температура повітря за компресором 
6 С1, м/с 126,0 Швидкість повітря перед колесом 
7 С5, м/с 85,02 Швидкість повітря на виході з 
компресора 
8 D2, м 0,78 Діаметр колеса на виході 
9 Do, м 0,22 Діаметр маточини колеса 
10 D3, м 0,95 Діаметр на виході з БЛД 
11 D4, м 1,3 Діаметр на виході з лопатного дифузора
12 Dн, м 0,4805 Зовнішній діаметр колеса на вході 
13 b2, м 0,025 Ширина колеса на виході 
14 b3, м 0,019 Ширина БЛД на виході 
15 b4, м 0,037 Ширина дифузора на виході 
 
Опис спроектованого турбокомпресора. 
Загальний вигляд спроектованого турбокомпресора VTR714D показано 
на рис. 3.2.  
Умовні позначення на рис. 3.2.: 1 – фільтр-глушник; 2 – підшипниковий 
вузол; 3 – повітряна камера; 4 – корпус компресора; 5 – лопатковий дифузор; 
6 - безлопатковий дифузор; 7 – робоче колесо компресора; 8 – ротор; 9 - 
робоче колесо турбіни; 10 – направляючий апарат; 11 – камера підвода газу; 
12 – газоприйомний патрубок; 13 - підшипниковий вузол; 14 – масляний 
насос; 15 – смотрове скло; 16 – лапи; 17 – завитка; 18 - масляний насос. 
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Риcунок 3.2 – Турбокомпресор типу  VTR714D 
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Корпуси турбіни відливаються із спеціального чавуну і мають 
порожнину для циркуляції охолоджуючої води. У водяні порожнини для 
запобігання корозії ставляться цинкові протектори. Корпус компресора 
відливається з алюмінієвого сплаву і, залежно від типа установки, до нього 
кріпиться глушник шуму або патрубок для з'єднання з трубопроводом 
підведення повітря. Для забезпечення універсальності турбокомпресора і 
можливості використання його на двигунах різних конструкцій всі корпуси 
мають плоскість роз'єму, перпендикулярну до осі ротора, і можуть 
встановлюватися відносно один одного через 30°. 
Залежно від вимог замовника турбіна має два або чотири газопідводящі 
патрубки, які об'єднані спеціальним корпусом, який може бути виконаний у 
вигляді завитки. У цьому корпусі змонтований сопловий апарат турбіни. 
Лопатки соплового апарату штампуються із полоси аустенітної сталі. 
Набор їх вмонтовується в спеціальних формах і заливається чавуном, який  
створює внутрішнє і зовнішнє кільця соплового апарату. У корпус 
компресора вмонтований дифузор лопатки. Сопловий апарат турбіни і 
дифузор компресора виконані у вигляді окремих вузлів. 
Вал ротора зварний, диск турбіни виготовляють з аустенітної сталі. 
Турбінні лопатки невеликих турбокомпресорів з'єднуються з диском 
зваркою, а великих - замками «ялинкового» типа. Для підвищення жорсткості 
у вінці лопатки встановлюють бандажний дріт. 
Ротор спирається на підшипники, які, у свою чергу, встановлюються на 
пружні опори, що оберігають підшипники від дії вібрацій. Пружні опори 
виконують у вигляді набору пластинок, що вставляються між зовнішньою 
обоймою підшипника і корпусом. Між пластинками утворюється масляна 
плівка, яка забезпечує демпфування. Підшипники змащують турбінним 
маслом в'язкістю 6° Е при t = 50° С. Гарантійний термін служби підшипників 
6000—8000 ч. Термін служби турбокомпресора дорівнює 15 - 20 рокам. 
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Особливості турбокомпресора VTR714D: 
- вбудована система змащення виключає необхідність в окремій системі 
з її фільтрами, ємкостями масла і пристроями безпеки; 
- виробничі допуски забезпечують можливість установки запчастин без 
додаткової підгонки; 
- зовнішні підшипники зручні для обслуговування, монтажу/демонтажу; 
- ротор можна вийняти без демонтажу газових патрубків або 
опресування колеса компресора; 
- низькі втрати на тертя зовнішніх антифрикційних підшипників 
дозволяють мати оптимальну робочу характеристику двигуна на 
частковому навантаженні; 
- З'єднання з боку компресора дозволяють проводити промивання водою 
під час роботи. 
 
Висновок по розділу 
 
Внаслідок модернізації двигуна збільшився тиск наддувочного повітря 
ПК і витрата повітря GB. Визначили типорозмір необхідного 
турбокомпресора, по середині своєї характеристики підходить краще 
VTR714D, який забезпечить нам необхідні параметри двигуна: ПК, GB. Далі 
знаючи розміри діаметра робочого колеса компресора визначили усі 
конструктивні та енергопостачаючі параметри. Попередній турбокомпресор 
не в змозі забезпечити нові параметри двигуна. Отримані параметри вище за 
параметри турбокомпресора,  який стояв раніше. Він мав менші значення  ПК, 
GB, адіабатного ККД ηад, що впливало на витрату палива, вона була значно 
більшою. Параметри нового турбокомпресора покращили показники 
робочого циклу двигуна та знизили витрату палива. 
Спроектований ТК кращий за попередній тим, що може збільшити тиск 
наддувочного повітря, що на сьогодні є актуальним.  
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4. ОРГАНІЗАЦІЯ ОХОРОНИ ПРАЦІ ТА ЗАХИСТ НАВКОЛИШНЬОГО 
СЕРЕДОВИЩА 
 
4.1 Заходи з охорони праці 
 
При роботі ДВЗ, а також різних систем і механізмів, що обслуговують 
дизель, виникає ряд виробничих факторів небезпечних для життя і здоров'я 
людей. Ці фактори  регламентовані ДСТУ 12.0.003 – 83.  
Пари палива та мастила. Пари палива та мастила проникають в 
організм людини, подразнююче діють і можуть призвести до виникнення 
хронічних захворювань легких і дихальних шляхів.  
За ДСТУ 12.1.005 – 88 установлені припустимі границі концентрації пар 
дизельного палива – 100 мг/м3 – у повітрі виробничих приміщень. 
При роботі двигуна також виділяється велика кількість шкідливих 
речовин у результаті згоряння палива й мастила. 
По БудНіПу 245 – 71 величина припустимої границі концентрації 
оксиду вуглецю не повинна перевищувати 20 мг/м3. 
Висока температура відкритих частин двигуна (випускний колектор, 
газова турбіна, глушник) здатна заподіяти людині шкоду, що виражається в 
опіках. Для того щоб запобігти цьому треба всі гарячої частини двигуна 
покривати теплоізоляційними матеріалами.  
Пожежна безпека. Причиною пожеж у машинному відділенні є: 
несправні електроприлади, самозаймання промасленого дрантя, несправність 
запірної арматури, знос і корозія елементів паливної апаратури, застосування 
відкритого вогню, недотримання норм пожежної безпеки при роботі з легко 
займистими речовинами.  
Електробезпечність. Проходячи через тіло, струм впливає:  
1. Термічно. Виражається в опіках, нагріванні кровоносних судин, 
нервів і інших тканин, гіперскорочення м'язових тканин.  
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2. Електрично. Виражається в зміні фізико – хімічного складу крові й 
інших рідин. 
3. Біологічно. Виражається в подразненні і руйнуванні тканин 
організму, а також у порушенні внутрішніх процесів. 
Освітлення. Велику роль у виробничому процесі грає система 
освітлення. Система призначена для забезпечення освітлення машинного 
відділення. 
Освітлювальне електроустаткування машинного відділення складається 
з наступних елементів:  
 щит освітлення з автоматичними вимикачами. Він споживає 
напругу 380 В з частотою 50 Гц; 
 світильники з лампами накалювання потужністю 100 Вт; 
 світильники з двома люмінесцентними лампами потужністю  по     
40 Вт; 
 світильники аварійного освітлення; 
 пробки освітлення; 
 вимикачі. 
Вентиляція. У результаті порушення герметичності з’єднань деталей 
двигуна в приміщенні машинного відділення можуть з’являтися токсичні 
сполуки (СО; SO2; СН). Щоб запобігти підвищення концентрації шкідливих 
речовин, необхідна система вентиляції [8]. 
Система вентиляції призначена для створення нормальних 
метеорологічних умов повітряного середовища в приміщенні машинного 
відділення.  
Система вентиляції розроблена відповідно до вимог і норм БудНіП .  
Вентиляції, що застосовуються в машинному відділенні: штучна, 
приточна і природна. Витяжна вентиляція з машинного відділення 
здійснюється природним шляхом через газонепроникні перегородки і 
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жалюзі, установлені на кожухах димарів. Приточна вентиляція машинного 
відділення забезпечується вентилятором. 
Для ефективної роботи систем вентиляції важливо щоб були виконані 
наступні технічні і санітарно – гігієнічні вимоги:  
1. Кількість приточного повітря повинне відповідати кількості 
вилученого, різниця між ними повинна бути мінімальної. 
2. Система вентиляції не повинна створювати шум на робочих місцях, 
що перевищує припустимі норми. 
3. Система вентиляції повинна бути електробезпечна, пожежобеспечна 
і вибухобезпечна, проста в пристрої, надійна в експлуатації й ефективна. 
Шум. Шум значно погіршує продуктивність праці. Впливає на людину, 
при інтенсивному рівні шуму тривалий час спостерігається утома слухового 
апарату, що може привести до часткового чи навіть до повної втрати слуху.  
Вібрація. Вібрація виникає через динамічну неврівноваженість мас 
кривошипно-шатунного механізму ДВЗ. Локальна вібрація викликає спазми 
судин і погіршує кровообіг. Загальна вібрація з частотою 0,7 Гц викликає 
морську хворобу, з частотою 4 – 30 Гц може викликати ушкодження 
плечового пояса, більшості внутрішніх органів через резонансні явища.  
 
4.2 Охорона навколишнього середовища 
 
Охорона навколишнього середовища – це система законодавчих актів, 
що забезпечує нормальне функціонування біосфери при впливі на неї 
природних або антропогенних факторів [9]. 
Однією з необхідних умов здорової і високопродуктивної праці є 
забезпечення чистоти повітря і нормальних метеорологічних умов у робочій 
зоні приміщень. 
Запобігання впливу таких шкідливих виробничих факторів як газ, пара, 
пил, надлишкова температура і вологість і створення здорового повітряного 
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простору є важливою народногосподарською задачею, що повинна 
здійснюватися комплексно, одночасно з вирішенням основних питань 
виробництва. 
Шкідливі речовини проникають в організм людини головним чином 
через дихальні шляхи, а також через шкіру і з їжею. Більшість цих речовин 
відносяться до небезпечних і шкідливих виробничих факторів, оскільки вони 
впливають на організм людини. 
Забруднення навколишнього середовища, які виникають при 
експлуатації дизеля 
У процесі експлуатації дизель знаходиться у взаємозв’язку з 
навколишнім середовищем: для роботи споживається повітря і вода, 
викидаються в атмосферу вихлопні гази. 
Розглянемо характер впливу компонентів, що містяться в ВГ двигунів на 
організм людини. За цією ознакою вони поділяються гігієнистами на 6 груп. 
У першу групу входять речовини, що не роблять безпосереднього 
шкідливого впливу на людину і біосферу в цілому: це азот N2, кисень O2, 
водень H2, водяна пара H2O, а також вуглекислий газ CO2.  
До другої групи відноситься CO – окис вуглецю чи чадний газ – 
безбарвний газ, без запаху і смаку, легше повітря (щільність складає 0,97 
стосовно повітря). Практично нерозчинний у воді. Горючий (утворює з 
повітрям вибухові суміші). Потрапляючи в легені людини, а відтіля в кров,  
витісняє з крові кисень, оскільки має в 200 разів більшу, ніж кисень,  
розчинність у ній (зниження змісту кисню в крові приводить до удушья). 
Шкідливий вплив окису вуглецю на організм людини пояснюють також тим, 
що червоні кров’яні тільця – еритроцити, захоплюють СО і втрачають 
здатність брати участь у газообміні організму. У результаті в людини настає 
кисневе голодування, зв’язаний з ним розлад центральної нервової системи, а 
у важких випадках смерть. При невеликих концентраціях у повітрі приведе 
до запаморочення і нудоти. Оскільки оксид вуглецю практично має ту ж 
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щільність, що і повітря (28 проти 28,7), то самостійно випаровується з 
приміщень дуже погано. 
 Вплив окису вуглецю залежить від його концентрації в атмосфері. До 
0,0016 % по обсязі концентрація нешкідлива, при 0,01 – хронічне отруєння 
при тривалому перебуванні, 0,05 – легке отруєння  через 1 годину, 1,0 % – 
утрата свідомості після декількох вдихів і смерть, якщо людини не винести з 
повітряного обсягу з такою концентрацією окису вуглецю і не надати йому 
необхідну допомогу. 
У третю групу входять окисли азоту, головним чином окис (оксид) NO і 
двоокис (диоксид) азоту NО2. Оксид азоту NO – безбарвний газ, погано 
розчинний у воді, на повітрі окисляється до NO2 . Диоксид азоту NO2 - газ 
червонясто – бурого кольору з характерним різким запахом, важчий за 
повітря. При рівних кількостях окисли азоту значно токсичніші, ніж СО. 
Потрапляючи в організм людини і вступаючи в реакцію з водою, вони 
утворять у дихальних шляхах азотну й азотисту кислоти і їхні з’єднання, що 
руйнують легеневу тканину, викликаючи хронічні захворювання, необоротні 
зміни в сердечно – судинній системі. Вони  також викликають захворювання 
слизуватих оболонок верхніх дихальних шляхів, хронічні бронхіти, нервові 
розлади. У з’єднанні з вуглеводнями утворюють токсичні нитроолефіни. 
Наслідки отруєння мають схований період, коли отруєний почуває себе 
добре, але потім важко занедужує. 
 У залежності від об’ємної концентрації в повітрі (у %) вплив NO2 на 
людський організм наступне: 0,00001 – абсолютний поріг впливу; до 0,0003 – 
поріг сприйняття запаху; 0,0013 – поріг роздратування слизуватих; до 0,002– 
утворення метагемоглобіна; 0,004 – 0,008 – набряк легень. Крім того, окисли 
азоту беруть участь у фотохімічних реакціях утворення смогу. 
До четвертої групи, самої численної, відносяться різні вуглеводні 
(з’єднання типу СnНm), що є представниками всіх гомологичних рядів: 
алкенов, алкадиєнов, цикланов, я також ароматичних з’єднань, у тому числі 
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канцерогенів.  Мають неприємний запах, викликають багато хронічних 
захворювань, роблять загально токсичний і дратівний вплив. 
У п’яту групу входять альдегіди. Вони мають різкий запах (особливо – 
формальдегід). При визначених дозах викликають роздратування дихальних 
шляхів і слизуватих оболонок носа й око. Дія на організм людини 
характеризується дратівним і загально токсичним ефектом на центральну 
нервову систему, поразкою внутрішніх органів. У газах, що відробили, 
присутні в основному формальдегід і акролеїн. 
У шосту групу виділяють сажу. Сажа являє собою дрібні частки 
вуглецю - від часток мікрона до десятків мікронів; самі дрібні (не більш 10 
 мкм) здатні по кілька діб витати в повітрі. Як всякий аерозоль, сажа 
забруднює повітря, погіршує видимість і може дратувати дихальні шляхи. 
Вуглець як хімічна речовина не представляє безпосередньої небезпеки для 
організму людини. Головна небезпека сажі полягає в тім, що вона є 
переносником канцерогенних речовин, причому бензпирен, адсорбований 
поверхнею сажі, діє на живі клітки сильніше, ніж у чистому виді. Бензпирен 
виявлений не тільки в сажі дизелів, але й у сажі бензинових двигунів, що 
містить у 200 разів більше цієї речовини. Однак самої сажі в газах дизелів, 
що відробили, міститься значно більше, ніж у газах бензинових двигунів. 
 
4.3 Засоби зниження токсичності та димності відпрацьованих газів 
 
Удосконалювання робочих процесів і сумішоутворення  
Підвищують інтенсивність турбулентності суміші в камері згоряння, 
збільшують тривалість і потужність електричного розряду, особливо при 
роботі на бідних сумішах. Це зменшує викид СО на багатих сумішах, але 
може збільшити викид NOx при роботі на номінальних навантаженнях і на 
бідних сумішах. 
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Поліпшують розпилювання палива на всіх режимах роботи, включаючи 
холостий хід, примусовий холостий хід, часткові і перехідні режими. 
Поліпшують рівномірність надходження палива по циліндрах двигуна. 
Для цього застосовують багатокамерні карбюратори, системи упорскування 
палива в повітряний ресивер, впускні патрубки і безпосередньо в циліндри 
двигуна. 
Зменшення кутів, що визначають момент запалення, зменшує викид   
NOx, але погіршує економічність двигуна, а також сприяє росту викиду 
вуглеводнів і CO . 
Рециркуляція ВГ 
Невелику кількість ВГ (10 – 12 %) подають у впускний трубопровід 
після карбюратора на номінальному режимі роботи (по іншим даним до 
20%). Це дозволяє знизити викиди NOx приблизно вдвічі за рахунок 
зниження максимальної температури згоряння (по іншим даним на 40 – 50%). 
Зниження відбувається за рахунок зменшення швидкості протікання реакції 
згоряння внаслідок розведення пальної суміші нейтральними газами і 
зменшення маси свіжого заряду, що, відповідно, зменшує підведену теплоту 
згоряння палива. Одночасно трохи знижується потужність і зменшується 
економічність двигуна. Викид СО і CH у цьому випадку може небагато  
зростати через погіршення процесу згоряння. Вважають, що рециркуляція 
вигідніше на неномінальних режимах, хоча тут і так викиди NOx невеликі. 
Рециркуляція ВГ більш ефективна для двигунів з камерою в поршні, чим для  
двигунів з розділеними камерами. 
Паливо і присадки 
Підвищення цетанового числа палива поліпшує процес згоряння, знижує 
період затримки запалення, зменшує динамічність циклу, жорсткість роботи 
машини. Викид NOx при цьому знижується, але можуть зрости димність і 
викид вуглеводнів. Збільшення легких фракцій у паливі підвищує його 
випаровуваність, а виходить, поліпшує рівномірність розподілу палива по 
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об'ємі камери згоряння. Це знижує усі види викидів. Добавки до дизельного 
палива органічно – металевих присадок на основі барію, марганцю і 
тетраетілсвинця, дозволяють на великих навантаженнях у кілька разів 
понизити димність вихлопу і зміст у ньому альдегідів і бензоперенів. 
Димність дизеля з нерозділеною камерою згоряння зменшується на 40 – 90 
%. На викид оксидів азоту присадки не впливають. Велика частина барію 
з’єднується із сіркою, що міститься в паливі, і попадає атмосферу у виді 
порівняно нешкідливого сульфіду барію. Запропоновано дві гіпотези дії 
присадок: відповідно до першого відбувається гальмування утворення часток 
сажі в процесі згоряння, відповідно до другого зниження димності 
пояснюється каталітичною дією присадок при окислюванні часток сажі в 
процесі дифузійного згоряння, розширення і випуску. 
Застосування бензинів з малим змістом тетраетілсвинця дозволяє 
впливати на викид сполук свинцю, а також підвищити в кілька разів термін 
служби каталітичних нейтралізаторів. 
Переведення двигуна на газоподібне паливо дозволяє знизити викид NOx 
приблизно в два рази, а також трохи знижує викид CO. Це зв'язано з тим, що 
при роботі на газі можливо ефективне використання більш бідних сумішей, 
що згоряють при знижених температурах, крім того, знижується 
нерівномірність складу суміші по циліндрах двигуна. 
Нейтралізація ВГ 
Зниження рівня викиду токсичних речовин в ВГ можна досягти за 
рахунок нейтралізації газів, що відходять, у спеціальних пристроях – 
нейтралізаторах. Нейтралізатори встановлюються на виході газів з циліндрів 
двигунів і призначаються для перетворення токсичних речовин у нетоксичні 
чи для затримки (поглинання) токсичних речовин. Відповідно існують 
термічні, каталітичні і механічні нейтралізатори. У термічних і каталітичних 
нейтралізаторах відбуваються хімічні реакції, у результаті яких зменшується 
концентрація газових компонентів токсичних речовин [10].  
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4.4 Заходи щодо зниження рівня шуму і вібрації 
 
Шум і вібрація, присутня на  двигунах внутрішнього згоряння 
впливають на здоров’я працюючих у машинному відділенні, зменшує 
продуктивність праці, притупляється увага. Двигуни відносяться до найбільш 
гучних механізмів, у більшості випадків є основними джерелами шуму і 
вібрації. Найбільш ефективним і, у той же час, найбільш складним є метод 
боротьби із шумом самого двигуна. Суть методу – у спеціальній організації 
робочого місця і конструктивному оформленні двигуна і його вузлів, у 
поліпшеній технології виготовлення й обробки деталей двигуна (підвищена 
точність нарізування зубів шестірні, загальне доведення і притирання 
деталей, вибір малогучних підшипників).  
Одним з найбільш розповсюджених методів є ізоляція звуку і вібрації. 
Ізоляцію повітряного шуму виконують за допомогою звукоізолюючих 
кожухів і перегородок, а також за допомогою звукоізоляції машинного 
приміщення.  
Дуже ефективним і важливим способом зменшення шкідливого впливу 
шуму на людський організм є використання індивідуальних способів захисту 
від шуму: пробок і навушників, гермошоломів і касок у сукупності з 
пробками, звукоізолюючих кабін з який провадиться управління двигуном. 
Способи індивідуального захисту в залежності від їхньої конструкції і 
частоти шуму дозволяє зменшити сприйнятий людиною звук на 15 – 20 Дб.  
 
4.5 Висновок по розділу 
 
В даному розділі визначені всі негативні та шкідливі фактори які 
можуть бути при експлуатації двигуна, а також  надані нормативні 
документи, які регламентують допустимі параметри цих факторів, що дає 
можливість поліпшити умови праці на судні та попередити  травматизм. 
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ВИСНОВОК ПО РОБОТІ 
 
Згідно із завданням кафедри виконаний проект дизельного двигуна 
7ДКРН 42/136 потужністю 7100 кВт з удосконаленням агрегату наддуву. 
При розробці двигуна було проведено розрахунок робочого циклу, теп-
лового балансу та динамічних навантажень. В результаті розрахунків дина-
міки встановлено, що діючі сили не перевищують аналогічні у двигуні-
прототипу. Можна прийняти, що проектований двигун не потребує конс-
труктивних змін основних деталей руху. 
Проведені розрахунки нового турбокомпресора, які забезпечують ви-
сокі економічні та експлуатаційні показники роботи двигуна. 
В розділі охорони праці та охорони навколишнього середовища 
викладені заходи при виконанні яких забезпечується надійна та безпечна 
робота двигуна в цілому. 
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